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1.1 本研究の背景 
歯車は人類が道具を高度化するに伴い発達してきた．紀元前のエジプト文明期には水揚
げ装置に使用されていた記録がある．この時代の歯車は図 1-1 に示すように駱駝の牽引力を
トルクに変換し，木の輪車に丸棒の歯を付けた歯車で垂直軸まわりの回転を水平軸まわり
の回転に変換し，壷で水揚げを行っていた．これは「ひっかかり歯車」であり非常にゆっ
くりした動きを伝えるには支障ないが高速回転になるとスムーズな運転ができない歯車で
あった． 
その後，産業革命が始まり高速回転の歯車が必要とされ始めたのに対応して「歯形の機
構学的条件」（Camus の定理）を満足する歯車が登場する．「歯形の機構学的条件」とは以
下の通りである 1)． 
・ 接触した対偶（歯と相手の歯）が離れ離れになったり，お互いに食い込んだりしないこ
と． 
ｚｚ 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図1-1 エジプト、ルクソールの水揚げ歯車装置
ピン歯車
1 
 ・ 噛合った二つの歯車の軸の中心を結んだ直線の上に噛合いの点があるときは滑りが起
こらないで，完全な転がり接触になること． 
・ 一方の歯車が一定の回転数で回転しているとき，それに噛合った他方の歯車も一定の回
転数で回転し，噛合いの最中に速くなったり遅くなったりしないこと． 
図 1-2 に歯形の変遷の歴史を示す 2)．図 1-2 に示すように最初に登場した歯形の機構学的
条件を満たす歯車はサイクロイド歯形である．サイクロイド歯形は滑り速度が小さく耐摩
耗性に優れているが，中心間距離が正確でなければ歯形の機構学的条件を満たさなくなる
ことから，現状では時計用など限られた用途にしか使用されていない．そこで，わずかの
中心間距離の狂いを許しても噛合いの条件が保たれる歯形が研究された．その結果，イン
ボリュート歯形が誕生した．現在，広く動力伝達歯車装置で使用されているのは，ほとん
どインボリュート歯形である．インボリュートは図 1-3（a）に示すように円筒に糸をたる
まないように巻きつけておき，その糸をほどいた時に糸の先端が描く軌跡である．あるい
は定規を円に沿って転がした時に定規の先端が描く軌跡である．インボリュート歯形は図
1-3（b）に示すように直線刃のラックで創成される．インボリュート歯形が使用されてい
る理由は中心間距離誤差に鈍感なこと以外に，精度の良い歯形を容易に加工できること，
互換性の良さ，高負荷の動力伝達に適していることなどのためである．本研究で扱う歯車
もインボリュート歯形を対象とする． 
図1-2 歯形の変遷の歴史  
2 
第 1 章  緒論 
図1-3 インボリュート曲線と歯車の創成
（a） インボリュート曲線
（b） インボリュート歯車の創成
 
近年，動力伝達歯車装置はトルクと回転数を伝達する機構として，図 1-4 に示すように大
は舶用蒸気タービンの減速機（歯車ピッチ円直径約 5m）から小はマイクロマシン（歯車ピ
ッチ円直径約 1mm）まで機械システムのあらゆる部位に組み込まれており，機械製品の競
争力を作用する重要な部品となっている．したがって機械製品の小型，高出力，高性能化
さらに高信頼性化の製品競争力強化に対処するため，歯車装置には小型・高負荷化と信頼
性確保を両立させることが従来に増して強く求められている．このような厳しい市場要求
に応えられる歯車装置を設計・製造する技術開発がインボリュート歯車の近代的動力伝達
歯車装置の課題である． 
小型・高負荷化と信頼性確保を両立させる設計を行うためには歯車装置に作用する力と
発生応力を精度良く推定する必要がある．図 1-5 に動力伝達歯車装置の詳細設計手順を示す．
図に示すように，まず ISO，AGMA（米国歯車工業会）などの規格ベースの計算で歯車諸
元を設計する．次に歯当り解析・振動解析で歯車誤差，動的な影響を考慮した作用荷重を
決定し，詳細 FEM で発生応力を評価する．発生応力についてはコンピュータの計算速度向
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 上に伴う計算力学の発達により，荷重条件が明確であれば FEM により高精度で予測できつ
つある．しかしながら，歯車装置に作用する力については，歯車誤差の絶対値が構造変形
量より大きい場合や歯打ちを起こした場合，いまだ定量的な評価が困難である．それは作
用力の非線形性が強くなるためである． 
 
Copyright(C)1999-2005 SEISA Gear, Ltd. All rights reserved.
（a） 舶用タービン減速機
（b） 大型産業用減速機
Copyright©2000-2002 MEGACHEM CO.,LTD. All Rights Reserved. 
（c） 自動車用トランスミッション （d） マイクロ減速機
図1-4 動力伝達歯車装置の適用例  
 
線形系と非線形系の違いを図 1-6 に示す．線形系は係数が一定で，復元力および減衰力が
変位および速度に対して線形に変化する系である．それに対して非線形系は係数が時間お
よび変位の関数で，復元力および減衰力が変位および速度に対して線形に変化しない系で
ある．歯車誤差の絶対値が構造変形量より小さい場合，作用力と変位の関係はほぼ線形な
ので精度良い荷重の予測が可能であるが，歯車誤差の絶対値が構造変形量より大きくなる
と荷重の変化に伴い歯当りが大きく変化するため非線形性が強くなり，精度良い荷重の予
4 
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測が困難になる．また，歯打ちは歯面分離と噛合いがランダムに繰り返される典型的な非
線形現象である．歯面が分離し，それが再び噛合う時に衝撃荷重を励起するため騒音や破 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
詳細FEM解析
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図 1-5 動力伝達歯車装置の詳細設計手順 
 
損の原因になる場合が多いが，強い非線形性のためいまだ精度良い荷重の予測が困難であ
る． 
そこで本研究は歯車装置に作用する力の推定精度向上のため，動力伝達歯車装置の非線
形振動を精度良く評価できるシミュレーション技術を開発および検証する．さらに本研究
が機械製品の小型化，高負荷化および高信頼性化の製品競争力強化に果たす役割を述べる． 
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係数が時間および変位の関数で，復元力および減衰力が変位および速度に対して
線形に変化しない系の振動
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図1-6 線形系と非線形系の違い
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1.2 歯車の非線形振動解析で考慮すべき事項 
歯車の非線形振動解析で考慮すべき事項を図 1-7 に示す． 
まず２枚噛合いと１枚噛合いが交互に繰り返されることによって生じる剛性変動を考慮
する必要がある．剛性変動が起こるメカニズムを図 1-8 に示す．図 1-8 は A1 歯と B1 歯，
A2 歯と B2 歯および A3 歯と B3 歯が噛合う時の剛性の時間変化を示すものである．図に示
すように，A1 歯と B1 歯が噛合っている途中から A2 歯と B2 歯が噛合い始めるため，２枚
噛合いと１枚噛合いが噛合い周期 で交互に繰り返される．噛合い周期 の逆数が噛合い
こす．また，噛合い周期 zT で剛性変化が繰り返されるので噛合い周波数が卓越する． 
zT zT
周波数 である．歯の総合剛性で評価すると２枚噛合いと１枚噛合いで剛性が大きく異な
るの 性の急激な変化が発生する．この剛性の急激な変化が噛合い振動を引き起
mf
で，ばね剛
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次に工作誤差がある場合は負荷によって荷重分布が変化するので荷重と変位の関係が負
荷
図1-7 歯車の非線形振動 析で考慮すべき事項
によって異なることを考慮する必要がある．特にギヤカップリングでは負荷あるいはア
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 ライメントに伴う歯当たりの変化によって剛性，減衰特性の非線形性が増大し，図 1-9 に示
すように軸系の固有振動数で振れ回る自励振動が発生する場合がある． 
 
図1-8 剛性変動の発生メカニズム
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図1-9 ギヤカップリングによって引き起こされる自励振動の事例
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また歯車はバックラッシを有するので，図 1-7 に示すような不感帯が存在する．工作誤差
が
 
る．ディーゼルエンジンのカム軸駆動歯車のようにトルク変動によって定常的に歯打ちを
きるモデルを構築する必
要
1.3 非線形振動解析に必要な技術 
す因子と必要な解析技術を示す．噛合い振動および歯
打
歯の弾性変形より小さい場合は噛合い周波数で振動する噛合い振動であるが，弾性変形
より大きくなると不感帯によって歯面が分離し，歯打ちに進展することを考慮する必要が
ある．歯打ちは図 1-10 に示すように歯面分離と噛合いがランダムに繰り返される現象であ 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
伴いながらトルクを伝達する機構もある．歯打ちは歯面が分離し，それが再び噛合う時に
衝撃荷重を励起するため騒音や破損の原因になる場合が多い． 
歯車の非線形シミュレーションを行うためにはこれ等を再現で
がある． 
 
図 1-11 に非線形振動に影響を及ぼ
ちに影響を及ぼす因子は，図 1-11 に示すように歯面間のスクィズ油膜力，くさび油膜力，
トルク変動，共振，バックラッシおよび噛合いの非線形性である．歯面間のスクィズ油膜
力およびくさび油膜力は歯打ちで発生した衝撃荷重を緩和する因子である．これ等を評価
するためには油膜負荷能力解析が必要である．トルク変動および共振を評価するためには
全体系の振動解析を必要とする．また，噛合いの非線形性を評価するためには工作誤差，
図1-10 歯打ち現象
歯打ち：歯面分離と噛合いがランダムに繰り返される現象
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弾性変形を考慮した歯当たり解析が必要である．自励振動はカップリング剛性の非線形性
および歯面間摩擦による内部減衰に影響される．これ等を評価するためにはカップリング
全歯の荷重分布を解析できる歯当たり解析を必要とする． 
図1-11 非線形振動に影響を及ぼす因子と必要な解析技術
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こで非線形振動解析に必要な振動解析技術，歯当たり解析技術および油膜負荷能力解
析
1. 振動解析技術の研究例 
 
 
そ
技術の最新事例を調査し，本研究で扱う動力伝達歯車装置の非線形振動を十分に評価で
きるかを調査した． 
 
4 
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 ギヤトレインの振動解析に関する最新の研究事例を調査した． 
車箱を考慮した多段はす
ば
運転さ
れ
合力が軸方向に移動
す
，摩擦損失と騒音の関連
を
1. 歯当たり解析の研究例 
の研究事例を調査した． 
るため歯車形継手の歯当たり解析
を
用いた新しい観点からの解析的な方
法
一対の
歯
まず，田中ら[3]～[7]は 5.5kW の２段はすば歯車減速機について歯
歯車軸系でモデル化し，歯車振動から騒音までを一貫して解析できるシステムを構築し
ている．歯車誤差によって生じる起振力や電動機のトルク変動を線形化して周波数応答計
算を行い，低騒音化のための軸系設計指針および歯車箱設計指針を提案している． 
小森ら[8]～[10]は歯車支持剛性が比較的低いモジュール 2.4～2.7 のギヤボックスで
るはすば歯車を対象として，要求される強度性能を満たしつつ低負荷時の振動性能を最
適化する歯面形状設計法を提案している．幾何学的噛合い率を実歯面形状と歯のたわみを
考慮して補正した実噛合い率を用いて最適な歯面形状を論じている． 
西野[11]～[13]は，はすば歯車で噛合いが進行する過程で歯面分布荷重の
ることを考慮した励振モデルを提案し，歯車軸系の振動応答特性，中間歯車が軸系の振
動特性に及ぼす影響および歯車箱の振動応答特性を論じている． 
木澤ら[14]は，モジュール 4.5 のギヤボックスで負荷試験を行い
論じている．トルクを 3.3N・m～487N・m，歯形を９種類変えて摩擦損失と騒音の関連
を調査した結果，摩擦損失と騒音レベルの間にある程度の相関があることを見出している．
また，歯先・歯元修整を施した歯形あるいは円弧状の歯形が摩擦損失と騒音レベルが低い
こと，中凹の歯形は逆にこれ等が大きいことを論じている． 
 
5 
歯当たり解析に関する最新
まず箱崎ら[15]は，軸角変動用歯面隙間の最適解を求め
実施している．モジュール 4.0，歯数 40，歯幅 20mm の歯車形継手で点接触を仮定して
歯当たりと軸角変動用歯面隙間を解析している． 
田中ら[16]は，歯車の接触問題について境界要素法を
について研究している．境界要素法を用いることにより，全体特性（曲げ剛性）と局所
特性（接触剛性）を区別することなく純解析的な解法が可能になること，円筒接触問題は
ヘルツの理論解と一致することを論じている．但し，本手法を平歯車およびはすば歯車の
実用的な歯当たり解析に適用するには解決すべき課題も多いことを論じている． 
石田ら[17]は，三次元的な構造の薄肉歯車の接触問題を解く方法を提案している．
車間の接触を有限個の点の接触に置き換え，接触の生じる可能性のある領域近傍の各点
のたわみ影響係数マトリックスを有限要素法で求め，これより線形計画法を応用して接触
点の荷重分布を求めるプログラムを開発している．この方法により求めた薄肉ウェブ・リ
ム歯車の歯面荷重を用いて計算した歯元ひずみは測定値と一致しており，解析法の妥当性
を論じている．本手法は薄肉歯車には有効であるが，線形計画法を使用しているためギヤ
カップリングのように多数の歯が噛み合う場合は適用が困難と考える． 
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1. 油膜負荷能力の研究例 
の研究事例は以下の通りである． 
までの負荷試験を行い，
潤
二円筒転がり滑り接触の潤滑状態を周
期
合の挙動を純スクイズ
運
触荷重および周囲温度がトラクション特性に及ぼす
影
1. 本研究の目的 
現状研究結果は以下の通りであり，動力伝達歯車装置の非線形振動を
評
対象とし，構造変形量や歯車誤差
(2) り，歯車誤差の絶対値が構
(3) だ提案されていな
そこで本研究では動力伝達歯車装置の非線形振動を精度良く評価できるシミュレーショ
ン
ド合成法の適用可
(2) 対値が構造変形量より大きく，且つ面接触する場合にも適用できる大規模
6 
油膜負荷能力に関する最新
まず，北條ら[18]はモジュール 2.5 のはすば歯車減速機で 90kW
滑油の粘度が噛合い振動に及ぼす影響を実験的に検討している．潤滑油粘度が噛合い振
動の減衰に及ぼす影響は小さいことを論じている． 
市丸ら[19]は 4μm の正弦波状表面粗さが存在する
境界条件を適用して解析し，混合弾性流体潤滑下の突起間干渉状態に及ぼす表面粗さの
方向性の影響を検討している．粗さ突起間の空間にある潤滑油が急激に圧縮を受ける場合，
スクイズ効果による衝撃的流体圧の発生を予測している．さらに突起コンジャンクション
とともに移動する座標系を用いて一般化レイノルズ方程式を導き，全油量分布保存則を考
慮した混合熱弾性流体潤滑の新しい解析法を提案している[20]． 
坂本ら[21]は純転がり運動下にある EHL 膜が衝撃負荷を受けた場
動と関連させて明らかにしている．接触面が衝撃負荷を受けた場合，接触面の振動に起
因する負荷過程で形成されるディンプルと除荷過程で発生する気泡により複数個の閉じ込
め膜が発生することを論じている． 
重田ら[22]は滑り率，転がり速度，接
響と圧縮およびせん断発熱の関係を明らかにし，それ等の因子を考慮した TEHL 最小膜
厚式を導出している． 
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文献調査の結果，
価するには以下が十分とは言えないことが分かった． 
(1) 従来の振動解析の研究結果は比較的小型の歯車装置を
の絶対値が大きい大型歯車装置へ適用できるかどうか不明 
従来の歯当たり解析の研究結果は一対の歯車を対象としてお
造変形量より大きく，且つ面接触する場合もある大型ギヤカップリングへ適用できるか
どうか不明．従来のギヤカップリングの解析例は十分にクラウニングが施されて点接触
あるいは線接触で近似できるギヤカップリングを対象としている． 
油膜負荷能力と全体系振動との関係を統一的に扱える解析手法はま
い． 
技術を開発および検証することを目的とし，下記項目を実施した． 
(1) 構造変形量や歯車誤差の絶対値が大きい大型歯車装置に対するモー
能性の検証 
歯車誤差の絶
13 
 歯当たり解析技術の開発と検証 
油膜負荷能力と全体系振動との関(3) 係を統一的に扱える解析モデルの開発と検証 
1. 本論文の内容 
のような構成である． 
の噛合い振動，歯打ちおよび自励振動に対す
る
に対するモード合成法
の
化に伴う非線形特性を評価する手法として面接触する場合にも
適
と
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本論文の内容は次
第１章では本研究で扱う動力伝達歯車装置
解析技術の現状研究結果を調査し，本研究の目的を明確にした． 
第２章では構造変形量や歯車誤差の絶対値が大きい大型歯車装置
適用可能性を検証するため，500kW 大型複合遊星装置でシミュレーションと実験の比較
検証を行った結果を示す．モード合成法で遊星歯車装置の振動シミュレーションを行い，
シミュレーションと実験結果の対応を調べた．シミュレーションと実験の比較検証より，
モード合成法が大型遊星歯車装置のような複雑な多段歯車軸系の解析手法として適用でき
るかどうかを検討した． 
第３章では歯当たりの変
用できる大規模歯当たり解析技術を示す．曲げモーメントおよびせん断力特性が負荷ト
ルクあるいはアライメントによって変化する非線形性の強い機械要素であるギヤカップリ
ングに歯当たり解析技術を適用し，非線形特性を十分に評価できることを示す．また自励
振動の発生条件を定量的に評価するため，ギヤカップリングの非線形性をローターダイナ
ミクス係数（剛性および減衰行列）で整理した． 
第４章では歯打ちの衝撃荷重を精度良く評価する手法として油膜負荷能力と全体系振動
の関係を統一的に扱える解析モデルを示す．油膜の非線形要素と，歯の噛み合い枚数の
変化および歯の噛み合い位置の変化に伴う剛性変化を考慮した噛み合い対の新しい振動モ
デルを示す．本モデルを一定トルクが作用する一対の歯車およびトルク変動下の歯車装置
の事例としてのカム軸駆動歯車に適用し，モデルの妥当性を検討した． 
第５章では，１章から４章までに得られた結論をまとめ総括とした． 
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モード合成法による振動伝達特性解析 
 
 
                                           
 
 
 
2.1 緒言 
ここでは，構造変形量や歯車誤差の絶対値が大きい大型歯車装置の振動伝達特性解析法
としてモード合成法の適用可能性を検証するため，500kW 大型複合遊星歯車装置でシミュ
レーションと実験の比較検証を行った結果を示す． 
遊星歯車装置は図 2.1 に示すように，中央部に太陽歯車があり，この太陽歯車に噛合うい
くつかの遊星歯車が取り付けてあり，その外側を取り囲む円筒形の内歯車がある．これら
遊星歯車はキャリヤで連結される． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図 2-1 遊星歯車装置の構造 
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遊星歯車装置はどの歯車を固定するかによってタイプが分かれる．図 2-2 は遊星歯車装置の
タイプを示す．内歯車が固定された遊星歯車装置はプラネタリ型と呼ばれる．この場合，
キャリヤおよび太陽歯車が入出力軸となる．太陽歯車が固定された遊星歯車装置はソーラ
型と呼ばれる．この場合，キャリヤおよび内歯車が入出力軸となる．これ等のタイプの遊
星歯車は太陽歯車の回りを公転しながら自転することになる．キャリヤが固定された遊星
歯車装置はスター型と呼ばれる．この場合，内歯車および太陽歯車が入出力軸となる．こ
の場合，遊星歯車は公転せず自転のみとなる． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図 2-2 遊星歯車装置のタイプ 
 
 
遊星歯車装置は乗用車，ヘリコプターや航空機エンジン，舶用さらには風車としても幅
広く用いられている．他の平行軸歯車装置に比較してコンパクト性，トルク／重量比が小
さいなど多くの有利な点があることが知られている． 
近年，乗用車や風車の変速機部を構成する遊星歯車機構において，歯車の噛み合い部か
ら発生する振動・騒音を低減する要求が増加している． 
遊星歯車装置の振動・騒音解析については，噛み合っている歯と支持軸受をばねで表現し，
歯車を剛体として連結したモデルによる検討がなされた(1)． 
最近では，Agashe(2)らにより有限要素法を用い，歯を精密に表現し接触応力を取り入れ
る試みもなされている．計算による応答は，噛み合い周波数の倍音が固有振動数と一致す
ると共振するという従来からの知見と同じ結果を示した．しかし，ある速度では励起され
るべき共振が生じないという検討結果も示されている． 
また，吉野ら(3)により遊星歯車が固定支持されたスター型遊星歯車装置内に設置された軸
受を持たない太陽歯車の横振動に関する研究も行われている．モータからダイナメータま
での回転軸系全体を 15 自由度を持つ力学モデルで考察し，各構成部品の振動形態をシミュ
レーションし，実験値と比較した．その結果，計算値は軸系全体のねじり共振が発生する
ことにより，構成する歯車列に歯面分離が発生し，軸受を持たない太陽軸に横振動を与え
19 
 ている結果が得られた．さらには，陳ら(4)により遊星歯車の噛み合い位相差と遊星歯車のね
じり振動の起振力との関係を示し．噛み合い位相を与えた遊星歯車機構と噛み合い位相を
与えない遊星歯車機構の振動と騒音が測定できる試験機が製作された．この試験機を用い
て種々の運転条件において遊星歯車機構の騒音と振動加速度を測定して噛み合いに位相差
を与えれば騒音・振動をかなり低減できることも明らかにされている． 
しかし従来の研究結果は比較的小型の遊星歯車装置を対象とし，構造変形量が歯車誤差
の絶対値が大きい大型歯車装置へ適用できるかどうか不明であった．そこで，本研究では，
従来研究例の少なかった大型複合遊星装置を対象とし，シミュレーションと実験の比較検
証を行った．実験は内歯車の歯形誤差を変えて歯元応力，ねじり振動，内歯車のリング振
動を計測し，スター型遊星歯車装置の内歯車のリング振動と噛み合い周波数の高次成分の
関係を検討した．シミュレーションは歯当たり解析とモード合成法の連携解析手法を適用
した．モード合成法は個別の軸の振動モードを歯部の剛性特性で結合させて全体系の振動
モードを解析する手法である．歯形誤差のある歯車の剛性特性と噛み合い伝達誤差特性を
歯当たり解析で求め，モード合成法で遊星歯車装置の振動シミュレーションを行い，シミ
ュレーションと実験結果の対応を調べた．以上のシミュレーションと実験の比較検証より，
本手法が大型遊星歯車装置のような複雑な多段歯車軸系の解析手法として適用できるかど
うかを検討した． 
 
2.2 遊星歯車装置の振動計測 
図 2-3 に試験に用いた増速機と計測点の概略図を示す．実際に産業用として使用している
２段増速式の遊星歯車である．１段はスター型であり，２段はプラネタリ型である．１段
側の入力回転数は 32rpm で，２段側の出力回転数は 1500rpm である．伝達馬力は 500kW
である．表 2-1 に歯車諸元を示す． 
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図2-3 試験に用いた増速機と計測点の概略図
1段内歯車の歯元応力
遊星歯車
2段遊星歯車の振動
キャリア
遊星歯車
出力軸
太陽歯車
2段
1段
太陽歯車
入力軸
騒音
1段内歯車の振動
：計測項目
 
 
 
表2-1 増速機の歯車諸元
SCM440
調 質
1
171.4
189
21
太陽歯車
3
80.0
405
45
遊星歯車
SCM420
浸 炭
4.5
95
1
0
837
186
内歯車
2段
3
393.7
364.5
81
遊星歯車
SCM440
調 質
1
1500
108
24
太陽歯車内歯車
浸 炭熱処理
SCM420材 質
190歯 幅 （mm）
9モジュール
32.4回転数 （rpm）
1個 数
111歯 数
999ピッチ円径 （mm）
500伝達動力 （kW）
1段
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 2.2.1 １段内歯車の歯元曲げ応力計測 
図 2-4 に示した内歯車の場所に，歪みゲージを取り付けた．図 2-4 における①～⑤は歪み
ゲージによる計測位置を示す．①の場所では歯幅の中央位置に，②の場所では歯幅の端の
位置に④の場所では４ヶ所，⑤の場所では歯幅の中央部に１ヶ所歪みゲージを取り付けた．
以上のようにして，歯幅方向の応力分布を計測するようにした．計測配線図を図 2-5 に示す．
計測データは入力軸に取り付けられたデータレコーダを用いて採取された．なお，歯直角
断面から見た歯元すみ肉部の歪ゲージ貼り付け位置は 45°接線法により得られる最弱断面
部とした． 
 
 
 
図2-4 １段内歯車の歯元曲げ応力計測位置
 
④
⑤
②
③
①
②
③
④
⑤
① 0 100 200
歯幅 （mm）
：歪ゲージの位置①～⑤：歪ゲージを貼った歯
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図2-5 １段内歯車の計測データ取り出し方法
 
データレコーダー
アンプ
加速度計
歪ゲージ
内歯車
ケーブル
入力軸
DCバッテリー
 
 
 
 
2.2.2 １段内歯車の振動計測 
半径方向の加速度計測を実施した．計測されたデータは歯元曲げ応力と同様な方法で，
入力軸に取り付けられたデータレコーダを用いて採取した． 
 
2.2.3 ２段遊星歯車の振動計測 
円周方向の加速度計測を実施した．図 2-6 に示したように遊星歯車を加工し，加速度計と
バッテリー付きテレメーター装置を各々装着した．同時に送信アンテナは円周方向に沿っ
て装着され，計測データはアンテナから外部の計測器へとることができた． 
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 図2-6 ２段遊星歯車加速度の計測方法
2段遊星歯車
回転方向
送信アンテナ
テレメータ送信器
加速度計
1020
45
加速度計
 
 
 
 
2.2.4 試験ケース 
試験は内歯車が二つの異なった歯切り精度を持つ装置で行い，それによる振動，騒音の
差異について検証を行った．ケース１では通常の精度で加工された内歯車を用い，ケース
２ではケース１よりも高精度に加工された内歯車を用いた． 
図 2-7 に各ケースの内歯車歯形の比較を示す．(a)と(b)は各々第１段の歯形であり，(c)と(d)
は第２段の歯形を示している． 
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図2-7 実験に使用した内歯車の歯形誤差
（d） 2段内歯車の歯形
（b） 1段内歯車の歯形
ケース2
（a） 1段内歯車の歯形
（c） 2段内歯車の歯形
ケース1
ピッチ線
溝
4μm/1div
ピッチ線
溝
4μm/1div
ピッチ線
ピッチ線
4μm/1div
4μm/1div
 
 
 
 
図 2-7 に示されているように，ケース１の第１段内歯車ではピッチ点付近に約 12μｍの
コンケーブ状の溝が見られ，第２段内歯車では約 8μｍのコンケーブ状の溝が見られる． 
ケース２ではそれらの溝は除去され，歯形の凹凸は 4μｍ以内になっている． 
 
2.2.5 試験方法 
試験は’back to back’試験法を採用した．図 2-8 に試験方法を示すが，２つの遊星歯車装
置を用い，一つはモータで駆動され減速機として機能し，もう一つは増速機として機能し
発電機を駆動する．２つの遊星歯車装置はユニバーサルジョイントで結合した． 
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  モータ ユニバーサルジョイント
発電機
供試体供試体
 
図 2-8 試験方法 
 
 
 
2.3 モード合成法による多段歯車系の解析 
図 2-9 に試験歯車装置の解析に用いたモード合成法の概要を示す．図 2-9 は１対の平行軸
歯車系を事例にモード合成法で軸系全体を解析する手順を説明したものである．   
26 
第 2 章  モード合成法による振動伝達特性解析 
図2-9 モード合成法の解析手順
 
 
 
 
 
まず，図 2-9 に示すように全体軸系Ⅰを歯車軸系の軸Ⅲと噛合い対Ⅱに分離する．分離さ
れた個々の軸Ⅲについてモード解析を適用し，モード質量，モード剛性等のモード定数を
導出する． 
噛合い対Ⅱについては，歯の進行や伝達荷重の変化，あるいは歯形誤差に伴う噛合い伝
達誤差の特性を静解析により求める．歯当たり解析にあたっては T.F.Conry(5)らが歯車に適
27 
 用した線形計画法を採用した． 
次に変位の連続条件と力の釣合い条件，すなわち軸と噛合い対の結合部で変位が等しく
力が釣合うことを用いて，軸のモード定数と噛合い対の伝達特性を結合させ，全体系の解
析を行う． 
 従来は噛合い対を線形なばねで定式化していたため，歯車誤差による非線形噛合いを考
慮できなかったが，今回、伝達荷重と噛合い伝達誤差の非線形な関係をテーブル化し，時
刻歴積分の中でそのテーブルを時々刻々参照して計算する手法を開発したことで，誤差を
考慮した伝達荷重を考慮できるようになった（2.3.2 参照）． 
 
2.3.1 運動方程式の導出 
2.3.1.1 軸の運動方程式 
軸の運動方程式は，まず図 2-10 に示す物理座標系 Oi-x iy iz i で運動方程式を導き，それ
をモード座標系に変換して求める． 
 
図2-10 解析に使用する座標系
z
x
y
作用線
接触線
kn
作用面
xa Dx =
2ax
1ax
gB
ay
az
ax
1f
2f
2gr
1gr
 
 
 
 
座標系 Oi-x iy iz i において，zi は軸方向に等しく，xi，yi は右手系を成すように任意に
選ぶ．座標系 Oi-x iy iz i を以降全体座標系と定義する．全体座標系で軸の運動方程式は次
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のように与えられる． 
iiiiiii fxKxCxM =++ &&&                                              
（i＝1，2，…，n） 
こで， 
K  C  ,,  ：質量，減衰及び剛性行列 
   
ド座標系に変換すれば軸の運動方程式は式(2-3)のように
                                        (2-2) 
[＼mi*＼] ＼ci*＼] ＼ki*＼]                            (2-3) 
（i＝1，2，…，n） 
    
(2-1) 
 
こ
 iM ii
 i ：変位及び外力ベクトル i f  x ,  
     ：軸の個数  n 
式(2-1)を次の式(2-2)を用いてモー
表される． 
*
iii qx Φ=
+*iq&& [ +*iq& [ *i*i fq =  
ここで， 
iΦ       ：モード行列 
 クトル 
Φ
fΦ=  ル 
          ○T   ：行列の転置を表す． 
[＼○＼] ：対角行列であること示す．即ち，[＼○＼] [○] 
とを示す． 
 
軸と軸の連結は歯車の歯部で行う．低次のモードを除けば軸の剛性より歯部の剛性が小
度の高い解が得られるため連結部として歯部を選ん
で
          *iq ：モード座標ベ 
  [＼mi*＼] i
T
i MΦ=  ：モード質量行列 i
  [＼ci*＼]   ：モード減衰行列 ii
T
i CΦΦ=  
  [＼ki*＼]   ：モード剛性行列 ii
T
i K ΦΦ=
      if   ：モード外力ベクトi
T
i
*
DIOG=
          ○*   ：モード変換後であるこ
2.3.1.2 噛合い対の運動方程式   
さいことが多く，部分構造合成法で精
いる． 
噛合い対の運動方程式は座標系 Oa-x ay az a で導く．座標系 Oa-x ay az a において，xa，za
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 は作用面上にあり，さらに za は接触線上に置かれている．座標系 Oa-x ay az a を以後局所座
標
．第１項が歯面間の油膜作用によって生じる減衰力，第２項が歯のた
わ
⎣
⎡
/
/
⎦
⎤
⎣
⎡
⎦
⎤
⎣
⎡
/
/
⎦
⎤
⎣
⎡
0
0
a2nna2nn &
&
            (2-4) 
ここで， 
  ：局所座標系から見た駆動軸及び 
 被動軸の変位ベクトル 
  ：歯部剛性行列 
⎥
⎦
⎤
⎢⎢
⎢
⎢⎢
⎢
⎣
⎡
000000
000000
000000
000000
0
00000tkn
  ：歯部減衰行列 
 
⎥⎥
⎥⎥
⎦
⎤
⎢
⎢⎢
⎢⎢
⎣
⎡
=/
000000
000000
000000
000000
000000
00000tC
C
n
n  
第２項の弾性変形力は歯の噛合い枚数や歯形誤差，あるいは軸の変位に依存して変化し
非線形であるので，弾性変形力を噛合い伝達誤差の関数
系と定義する． 
噛合い対の駆動側軸番号を１，被動側の軸番号を２とすれば運動方程式は局所座標系で
次のように表される
みによって生じる弾性変形力である． 
⎢⎥⎢ //−
/−/+⎥⎢⎥⎢ //−
/−/ a1nna1nn
x
x
KK
KK
x
x
CC
CC
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
/
/=⎥⎦
⎤
a2a1 xx ,  
  
 nK  ( )
⎥⎥
⎥
⎥⎥00000
⎥⎢=/Kn  
 nC/
( )
⎥⎥
⎥⎢⎢
( )Δ/f で定義し， を静解析によ
り求める． は次式で与えられる． 
                                       (2-5) 
ここで， 
( )Δ/f
( )Δ/f
( ) ( )a2a1n xxKf −=Δ/
Δ/ ：噛合い伝達誤差ベクトル， 
歯
a2a1 xx −=Δ/  
部減衰 ( )tCn は次式で与える． 
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( ) ( )t
mm
mmtC nn ⋅+= 21
212ζ                                       
ここ
k (2-6)
で， 
ζ    ：歯面減衰比 
：駆動歯車，被動歯車の有効質量 
2
2
111 /,/ ggP rImrIm ==  
II ：駆動歯車，被動歯車の極慣性モーメント 
r 動歯車の基礎円半径 
2.3.1.3 変
局所座標系と全体座標系の関係を次のように表す． 
                                       (2-7) 
ここで， 
系変換行列 
 
変位の連続条件は次のように表される． 
⎥
⎦
⎤
⎢⎢
⎢
⎢
⎣
⎡
⋅
⎥⎥
⎥⎥
⎥
⎦
⎤
⎢⎢
⎢⎢
⎢⎢
⎣
⎡
⋅⋅⋅⋅⋅⋅⋅⋅⋅⋅⋅⋅⋅⋅⋅⋅⋅⋅⋅⋅⋅⋅
⋅⋅⋅⋅⋅
⋅⋅⋅⋅⋅⋅⋅
=
⎥⎥
⎥⎥
⎥⎥
⎦⎢
⎢
⎢⎢
⎢⎢
⎡
⋅
*
a
*
1
22
11
n
1
a2
a1
*
*
2
1
q
q
E
E
E
x
x
q
q
q
00
00
00
00
Φ
                                    (2-8) 
：単位行列 
 
局所座標系から全体座標系への変換は図2-11および図2-12に示すように４回の座標変換
を介して実施される．図2-11は内歯車対の変換手順，図2-12は外歯車対の変換手順を示す．
図に示すように，座標変換は 
21, mm
2
22P
21 PP ,
21, r  ：駆動歯車，被gg
位の連続条件   
⎭⎬
⎫
=
=
22a2
11a1
xDx
xDx
1 DD , 2 ：全体座標系から局所座標系への座標
式(2-2)を式(2-7)に代入すれば，
⎤ **
⎥⎥
⎥⎥⎢⎥
22 q
⎢⎥⎥⎢⎢ n D
⎥D 00 Φ⎣
ここで， 
n21 EEE ,,
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 局所座標系→軸直角座標系→歯車軸座標系→歯車対座標系→全体座標系 
 
の順で変換される． 
 軸直角座標系と局所座標系間の変換行列を ，歯車軸座標系と軸直角座標系の変換行列
を ，歯車対座標系と歯車軸座標系の変換行列を ，全体座標系と歯車対座標系の変換行
列を とすれば および は次式で与えられる． 
                                                         (2-9) 
                                           (2-10) 
，右下添字の 1 は駆動歯車を，2 は被動歯車を示す． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図 2-11 内歯車対の変換手順 
aT
bT cT
pT 1D 2D
11111 pcba TTTTD =   
11111 pcba TTTTD =               
(2-9)式および(2-10)式において
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図 2-12 外歯車対の変換手順 
標変換式は内歯車対と外歯車対，あるいは駆動歯車と被動歯車で異なる．以下にそれぞ
１）軸直角座標系と局所座標系間の変換行列
座標間の関係は次式で与えられる． 
                                                             (2-11) 
                                                             (2-12) 
ここで， 
， ：軸直角座標系から見た駆動軸及び被動軸の変位ベクトル 
および は内歯車対の場合，次式で与えられる． 
                                              (2-13) 
                                                      (2-14) 
対であることを示す．以下同様． 
 
⎢
⎣
=
gg
i
cos0sin
010A  
 
 
 
 
 
 
座
れの座標変換式を示す． 
aT  （
 
111 baa xTx =   
222 baa xTx =   
 
1bx 2bx 
 
1aT 2aT 
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡==
HA0
0HA
TT
a
i
a
i
a
i
a 11   
122 a
i
a
i
a TTT ==        
 ここで， 
 左上添字の i  は内歯車
⎥⎥⎢⎢−
a
ββ
⎥
⎦
⎤⎡− gg ββ sin0cos
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 ( )
( ) ⎥⎥
⎥
⎦
⎤00
⎢⎢
⎢
⎣
⎡
−
−
=
j
j
100
010
1
H  
gβ ：基礎円筒ねじれ角 
 j  ：駆動側回転方向が反時計回りなら 0，時計回りなら 1 
 
外歯車対の場合次式で与えられる． 
                                                (2-15) 
2
e
a
e
A0
0A
                                                (2-16) 
 ここで， 
 左上添字の は外歯車対であることを示す．以下同様． 
 
 ⎢⎢
⎡
⋅−
⋅−
=
g
j
gg
j
a
e
β
ββ
cos)1(
010
sin0cos)1(
2A  
２）歯車軸座標系と軸直角座標系間の変換行列
 
                                                              (2-17) 
            
 ここで， 
 ， ：歯車軸座標系から見た駆動軸及び被動軸の変位ベクトル 
 
 および は内歯車対の場合，次式で与えられる． 
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡==
1
1
11
a
e
a
e
a
e
a A0
0A
TT  
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡== 22 aea TT
2a
e  
⎥⎥
⎥
⎦
⎤
⎢⎢
⎢
⎣
⎡
⋅−⋅−
⋅−⋅−
=
++
+
g
j
g
j
g
j
g
j
a
e
ββ
ββ
cos)1(0sin)1(
010
sin)1(0cos)1(
11
1
1A  
⎥⎥
⎥
⎦
⎤
⎢⎣ − gβ 0sin
 
bT  （
座標間の関係は次式で与えられる． 
111 cbb xTx =  
222 cbb xTx =                                                    (2-18) 
1cx 2cx
1bT 2bT
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⎥⎥
⎥⎥
⎥⎥
⎥⎥
⎦
⎤
⎢⎢
⎢⎢
⎢⎢
⎢⎢
⎣
⎡
−==
100000
010000
001000
00100
000010
00001
1
1
11
g
g
b
i
b
r
r
TT                                        (2-19) 
  
⎥⎥
⎥⎤
⎢
⎢
⎢⎢
⎢⎡
−
001000
00100
000010
00001 2g
r
r
                             (2-20) 
 
 ここで， 
  
 
 
外歯車対の場合次式で与えられる． 
1 bb TT                        (2-21) 
                                                           (2-22) 
 
（３）歯車対座標系と歯車軸座標系間の
 座標間の関係は次式で与えられる． 
                                                              (2-23) 
=                                                              (2-24) 
 ここで， 
 ， ：歯車対座標系から見た駆動
 
 および は内歯車対の場合，次式で与えられる． 
 ⎥⎢== 222 gbib TT          
⎥⎦⎢⎣ 100000 ⎥
⎥⎥⎢ 010000
1g ：駆動歯車，被動歯車の基礎円半径r  , 2gr
11
i
b
eT ==                                      
222 b
i
b
e
b TTT ==  
変換行列 cT  
111 pcc xTx =  
x 222 pcc xT
1px 2px 軸及び被動軸の変位ベクトル 
1cT 2cT
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 ⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
 == cic TT 11
c
i
c
i
A0
0A
                                                   (2-25) 
                                                           (2-26) 
ここで， 
 
⎦
⎤
⎢⎢
⎢
⎣
=
100
co
0bb
c
i A
 
122 c
i
c
i
c TTT ==   
 
⎥⎥
⎥⋅− + 0sin)1(s bjmb αα  
⎡ −⋅− + cossin)1( jm αα
bα ：噛合い圧力角
：内歯車が駆動なら 0，遊星歯車が駆動なら 1 
 
 
m   
j  ：駆動側回転方向が反時計回りなら 0，時計回りなら 1 
 
⎢⎣
⎡==
1
11
c
ec
e
c A0
TT
2
2
c
e
c
e
A0
0A
                                                 (2-28) 
 ここで， 
⎥
⎦
⎤
⎢
⎢
⎣
⎡ −⋅− +
100
c
0cossin)1( 1 bb
j
e
αα
A
⎢⎢
⎢
⎣
⎡
⋅−−
⋅−
= 0sin)1(cos
sin)1(
2 b
j
b
bb
j
c
e αα
α
A  
（４）全体座標系と歯車対座標系間の変換行列
 座標間の関係は次式で与えられる． 
                                                              (2-29) 
外歯車対の場合次式で与えられる． 
⎥⎦
⎤1ce 0A                                                   (2-27) 
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡== 22 cec TT
⎥⎥⎢
⋅−= + 0sin)1(os 11 bjbc αα  
⎥⎦100
⎥⎥
⎤0cosα
 
pT  
111 xTx pp =  
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x 222 pp     xT=                                                          (2-30) 
ここで， 
 及び被動軸の変位ベクトル 
 
 および は内歯車対の場合，次式で与えられる．
p T                         (2-32) 
 ここで， 
 
 
 
1x ， 2x ：全体座標系から見た駆動軸
1pT 2pT  
⎥⎥⎦
⎤
⎢⎢⎣
⎡==
p
i
p
i
p
i
p A0
0A
TT 11                                                   (2-31) 
122 p
i
p
iTT ==                                    
⎥⎥
⎥
⎦
⎤
⎢⎢
⎢
⎣
⎡
−=
100
0sincos
0cossin
ii
ii
p
i θθ
θθ
A  
： 番遊星の中心線と全体座標系のi yiθ 軸が成す角（図 2-13 参照） 
外歯車対の場合次式で与えられる． 
                                                           (2-33) 
e TTT ==                                                          (2-34) 
 
 
 
 
 
図 2-13 
111 p
i
p
e
p TTT ==  
222 ppp   
i
 
 
 
iθ の説明 
 
2.3.1.4 全体系の運動方程式
式(2-3)，式(2-4)及び式(2-5)を，式(2-8)を用いて連結させれば次式を得る． 
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 c1*＼] +*1q& [＼k1*＼] 1q ( )[ ]Δ//+Δ/= &nTT* CfD－Φf 111  [＼m1*＼] ＼+*1q&& [
[＼m2 ＼] 2q&& [＼c2*＼] ＼k2*＼] + +*2q& [ 2q ( )[ ]Δ//+Δ/+= &nT CfT* Df 22 2Φ  * *
                                                             (2-35) 
･･･････････････････････････ ････ 
[＼mn*＼] ＼cn*＼] ＼kn*＼] 
式(2-35)が多段はすば歯車軸系の運動方程式である． 
 
2.3.1.5 噛合い歯
かみあっている歯面が正歯面か逆歯面か，ある
ように行う． 
(a) ≧0 なら正歯面当たりである． 
) ≧0 なら逆歯面当たりである．ここで はバックラッシである． 
) (a)，(b)どちらでもなければ歯面分離である． 
.3.2 数値計算法 
計算手順のフローチャートを図 2-14 に示す．本手法は歯形誤差を考慮した静解析で求め
，歯部伝動力 と噛み合い伝達誤差
 
･･
+*nq& [ +*nq& [ nq *nf=  
面および歯面分離の判定    
いは歯面が分離しているかの判定は次の
 21 aa xx −
(b  cnxx aa −− 12 cn
(c
 
 
 
2
 
lf liΔ の非線形的な相互関係，及び歯面間すきま iεた の結
果をファイルに記憶し，運動方程式の ( )Δf を，それらファイル情報の補間により求めなが
ら時刻歴積分を行う． 
新規性は伝達荷重と噛合い伝達誤差の非線形な関係をファイル化し，時刻歴積分の中で
する手法を開発したことよって，誤差を考慮した伝
達
 
 
 
 
 
 
 
 
そのファイルを時々刻々参照して計算
荷重（歯車強度設計荷重）を考慮できる点である． 
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.4 遊星歯車軸系のモデル化 
遊星歯車軸系のモデル化に際しては，次の点を考慮した． 
) 曲げとねじれの振動モードを考慮した． 
) 歯面減衰比は 10%を仮定した． 
お，２段遊星歯車（高速段）はリングの両端が固定され，且つ径が小さいのでリング振
の固有振動数は噛合い周波数に対して十分高く，影響が小さいので省略した． 
図2-14 計算手順
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
2
(1
(2) スター型である１段内歯車についてリング振動を考慮した．解析に使用したリングモー
ドを図 2-15 に示す． 
(3
 
な
動
0, == 0 Δt
ttt Δ+←
( )z/2/ti πω=
で を補間iεi
動解析アルゴリズム
歯面分離の判定
YES NO
（2-9）式の数値積分
で を探索( )kiΔkfi
で を補間Δ f
0=lf
( ) ( ) ( )mifff mii ΔΔΔ −,,, L2211
lf
q,Δ
END
YES
NO
stt >
njif 11112111 ,,,,,,,, ΔΔΔΔΔ LLL
f knkjkikkk ΔΔΔΔΔ ,,,,,,,,
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L,1f LLLLLLLLLLLL−
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…
…
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…
…
…
…
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…
…
…
 図2-15 解析に使用した１段内歯車のリング振動モード
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2.5 シミュレーション 
2.5.1 １段内歯車の歯元曲げ応力 
通常の精度で加工されたケース１の内歯車の歯元曲げ応力計測結果を図 2-16 に示す．運
転条件は 500kW である． 
 
 
 
図2-16 １段内歯車歯元応力のシミュレーションと実測の比較
歯幅 （mm）
40 80 120 160 200
①
④
①
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③
⑤
③
②
④
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元
応
力
（N
/m
m
2 ）
：シミュレーション
①～⑤ ：計測結果
：計測結果の平均値
 
 
 
 
 
 
図において横軸は歯幅方向を示し，縦軸は歯元曲げ応力（N/mm2）を示す． 
①～⑤までの記号は計測結果を示し，破線は同じ歯の位置での計測結果を平均した値を
示す． 
実線は解析結果である．図 2-14 から分かるように，計測結果と解析結果は良好に対応し
ている．この事により，モード合成法によって十分な精度で遊星歯車装置の強度を解析で
きることが分かった． 
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 2.5.2 １段内歯車の振動 
の内歯車の加速度スペクトル計測結果と解析結果の比
較
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
において横軸は周波数を示し，縦軸は加速度を示している．点線は計測結果で実線は
解析結果である． 
加 ）が卓越
し
み合い周波数計測結果の高次成分が顕著なのは，内歯車の歯形が凹凸であること
に
軸系の振動評価が行えることを示している． 
図2-17 １段内歯車振動加速度スペクトルのシミュレーションと実測の比較
通常の精度で加工されたケース１
を図 2-17 に示す． 
 
 
 
 
 
 
 
図
速度スペクトルは，１次から９次までの１段噛み合い周波数成分（g1，g2，，…
ている． 
１段噛
よる． 
同様の結果が解析結果でも得られている．この事は，モード合成法で大型遊星歯車装置
のような複雑な多段歯車
 
 
 
：シミュレーション
：計測結果
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）
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2.5.3 ２段遊星歯車の振動 
 
通常の精度で加工されたケース１の遊星歯車の加速度スペクトル計測結果と解析結果の
比較を図 2-18 に示す．
 
 
図2-18 ２段遊星歯車振動加速度スペクトルのシミュレーションと実測の比較
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図 2-18 において横軸は周波数を示し，縦軸は加速度を示している．破線は計測結果で，
実
い周波数(g6)が卓越している． 
いこと（１段噛み
い周波数の６次は 360Hz であり，また１段内歯車のリング変形３節モードの固有値は
47Hz である）によるものとが考えられる． 
そこでまず歯形の差異を検討した．図 2-19 にケース１とケース２の加速度スペクトルの
線は解析結果である．加速度スペクトルは，１次の２段噛み合い周波数(h1)と共に６次の
１段噛み合
１段噛み合い周波数の６次成分 g6 が顕著という事実は，歯形の影響か，あるいは１段内
歯車のリング変形３節モードの固有値が噛み合い周波数成分の６次に近
合
3
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 比較を示す．ケース１とケース２の歯形の差異は内歯車のピッチ点付近にコンケーブ状の
溝
実線はケース２の結果を示している．２段噛み合い周波数１次成
分の加速度については，ケース２はケース１に比較して 5dB 低い．以上より内歯車のピッ
チ点付近のコンケーブ状の溝は噛み合い成分の振動に大きな影響を与えていることが分か
った． 
 
 
があるか無いかである．図で横軸は周波数を示し，縦軸は加速度を示している．点線は
ケース１の結果を示し，
図2-19 ２段遊星歯車振動加速度スペクトルのケース1とケース2の比較
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振
動
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しかしながら，１段噛み合い周波数６次成分についてはケース１でもケース２もレベル
は同じである．したがって，歯形の差異は１段噛み合い周波数の６次成分 g6 の増加に寄与
していないことが分かった． 
そこで１段内歯車のリングモード振動を除いた計算を実施した．結果を図 2-20 に示す．図
2- 0 に示すように１段６次成分の突出がなくなることが分かる．以上より内歯車のリング
モード変形による振動が遊星歯車装置の振動特性に大きく影響することが分かった． 
 
2
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図2-20 2段遊星歯車振動加速度スペクトルのシミュレーション結果
（1段内歯車のリング振動モードの影響）
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2.
が大型遊星歯車置のような複雑な多段歯車軸系の解析手法
(3) 内歯車のリングモード変形による振動が噛み合い周波数の高次成分を増加させる要因
の一つであることが分かった． 
(4) 本手法により歯車の誤差管理値に定量的根拠を与えることができるようになった． 
 
 
 
 
 
6 結論 
以下に今回の研究で得られた事項を示す． 
(1) モード合成法を用いた解析
として十分に妥当な手法であることが示された． 
(2) 内歯車のピッチ点付近のコンケーブ状の溝は，噛み合い成分の振動に大きな影響を及ぼ
すことがわかった． 
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                  第 章                  3  
 
歯車対の剛性および振動減衰の 
 
 
非線形特性解析 
 
                                           
 
 
3.1 
ここでは，歯当たりの変化に伴う非線形特性を評価する手法として面接触する場合にも
適用できる大規模歯当たり解析技術を示す．曲げモーメントおよびせん断力特性が負荷ト
ルクあるいはアライメントによって変化する非線形性の強い機械要素であるギヤカップリ
ングに歯当たり解析技術を適用し，非線形特性を十分に評価できることを示す． 
 ギヤカップリングの構造を図 3-1 に示す．ギヤカップリングは内歯車（スリーブ）と外歯
車（センター）が噛合うことで動力を伝達する． 
 
 
 
 
 
 
 
図 3-1 ギヤカップリングの構造 
 
緒言 
 
 
内歯車（スリーブ）
 
 
 
 
 
外歯車（センター）
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 ギヤカップリングは軸方向がフリー（軸方向の拘束力は歯面の摩擦力のみ）なので熱伸び
を容易に吸収できる特徴がある．また，トルクを するので，他のカップリング
ッ
歯車装置に適用されている事例を示す．遊星歯車装置は複数個の遊星歯車に分担する荷
を等配させるために太陽歯車あるいは内歯車をフローティング（軸受で支持せずに複数
個の遊星歯車から受ける荷 ヤカップリングは
容量を小さく設計できるので，
（a）は舶用減速機に適用されている事例を示す．
できるので，タービンと減速機を繋ぐカップリングとして多用されている． 
 
 
 
 
図 3-2 ギヤカップリングの適用例 
 
 
 
ギヤカップリングについては R.Heinz(1)が荷重分担および歯面間の摩擦力について理論
析および実験を行っており，アライメントによって最適なクラウニング量が異なること
示している． 
山内・染谷(2)，(3)はギヤカップリングの静剛性を，点接触を仮定して定量的に解析し，さ
に摩擦力を考慮して回転軸の自励振動について数値解析を行っている． 
矢鍋ら(4)はすべり軸受で支持した水平ロータをシングルクロー形ギヤカップリングでモ
タと結合して無負荷運転を行い，ミスアライメントが軸方向振動に及ぼす影響および軸
向振動発生機構を論じている．  
また，金光(5)はギヤカップリングのバックラッシを区分的線形系でモデル化し，フーリエ
級数解法によりバックラッシ 動応答の定量的関係を求め
全歯で分担
と比べて容量を小さく設計できる．図 3-2 にギヤカ プリングの適用例を示す．（a）は遊
星
重
重のバランスで支持）させる場合が多い．ギ
遊星歯車装置のフローティング構造として多用されている．
ギヤカップリングは熱伸びを容易に吸収
 ギヤカップリング
 
 
 
 
 
 
 
 
解
を
ら
ー
方
量，減衰，加振トルクとねじり振
（a）遊星歯車装置 （b）舶用減速機
LPタービン
HPタービン
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ている．  
従来の研究結果は比較的小型で，且つ十分にクラウニングが施されて点接触あるいは線
接触で近似できるギヤカップリングを対象としており，歯車誤差の絶対値が構造変形量よ
り大きく，且つ面接触する場合もある大型ギヤカップリングへ適用できるかどうか不明で
あった． 
そこで本研究では従来研究例の少なかった面接触する場合もある大型ギヤカップリング
の非線形特性の評価を対象とした．まず大規模な接触点を有する歯当たり解析法により，
全歯の面圧分布，歯元応力および曲げモーメント，せん断力特性を評価できる技術を開発
した．ギヤカップリングの非線形性をローターダイナミクス係数（剛性および減衰行列）
で整理し，回転機械の設計に非線形性を考慮できるようにした． 
 
3. ギヤカップリングの歯当たり解析 
の変位の適合条件，即ち，歯面が接触しているか否かの判定条件と力の平衡条件から
歯面荷重を解析し，荷重分布，歯元応力および剛性等を評価する手法を示す． 
 
3.2.1 解析の仮定 
析において以下の仮定を設ける． 
(1 歯車継手はセンターとスリーブが同歯数で，且つ歯面の曲率半径の中心が同一方向にあ
るため相対曲率半径が無限大となり面接触を仮定する． 
(2 曲げ変位やせん断変位によって生じる幾何学的干渉量は歯のたわみで吸収する． 
(3 解析式は回転座標系で記述する．静止座標系で検討する場合は次式により回転座標系か
ら静止座標系に変換してから計算する． 
Δ
Δ
ΘΘ
x
T0
0Tx
ω
ω
r
r                             (3-1) 
こで， 
系で定義されるセンターとスリーブ間の相対角変位ベクトル 
 
 
 
2 
歯
解
) 
) 
) 
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
Δ
Δ
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡=⎥⎦
⎤⎢⎡⎣
こ
rxΔ ：回転座標系で定義されるセンターとスリーブ間の相対変位ベクトル 
   [ ]rrrTr zyx ΔΔΔ=Δx  
rΘΔ ：回転座標
  [ ]zryrxrTr ΔΘΔΘΔΘ=ΔΘ  
xΔ  ：静止座標系で定義されるセンターとスリーブ間の相対変位ベクトル
  [ ]zyxT ΔΔΔ=Δx  
ΘΔ ：静止座標系で定義されるセンターとスリーブの相対角変位ベクトル 
   [ ]zyx ΔΘΔΘΔΘ=ΔΘ  T
ωT  ：座標変換行列 
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⎡ 0sincos tt ωω
  
⎥⎥
⎥
⎦⎢
⎢⎢
⎣
−=
100
0cossin tt ωωωT  
⎤
ω  ：軸の角速度 
 
3.
 
ggg
 原点は歯の作用線上に置く．右上の添字 は歯番号を表わす． g はトルクの作用する方
に， は作用線垂直方向に選ぶ． 
 
2.2 座標系の定義 
図 3-3 に示す以下の座標系を定義する．局所座標系と全体座標系は回転座標系とする． 
(1) 局所座標系 iiii zyxO −  
i ix
i
g
 
gy向
 
(2) 全体座標系 zyxO −  rrrr
原点はセンタの中心に選ぶ． rx は任意の歯の噛み合い点を通るように選び，その歯を１
番歯と定義する． 
 
(3) 静止座標系
 
xyzO −  
yxは水平方向に， は垂直方向に選ぶ． 
 
 局
i  
：全体座標系の位置ベクトル 
：局所座標系の位置ベクトル 
：局所座標系と全体座標系間の座標変換行列 
 
 
(4) 座標変換 
所座標系と全体座標系間の変換式を次式で定義する． 
i
gr xTx =                                     (3-2)
ここで， 
rx
i
gx
iT
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図3-3 解析に使用する座標系
iθ
α
tω x
rx
y
α ：圧力角
：歯数
iyg
i
gx
ry
基礎円
ピッチ円
i番歯
1番歯
z
( )12 −= i
zi
πθ作用線
 
 
 
 
3.2.3 歯面荷重の解析 
図 ．任意の 番荷重点において，歯のた
わみ，歯形誤差をたし合わせたものは干渉量と噛み合い伝達誤差
 
 
j
Δ
3-4 に示すように i番歯にm個の荷重点を設ける
の総和より大きいか，あ
るいは等しいので，変位の適合条件は次のようになる． 
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 図3-4 変位の適合条件
 
i
jαΔ +
i
jw
2
i
jw
1
i
jε
m
2
j
1   i番歯
センター側
スリーブ側
 
 
 
 
                                  (3-3) 
ここで， 
， ：センター，スリーブの歯のたわみ 
：歯車誤差 
：角変位や偏心によって生じる幾何学的干渉量 
今，継手の弾性変形として歯の変形のみを考慮する． 番歯における任意の 点の荷重が
i
j
i
j
i
j
i
j aww +Δ≥++ ε21   
i
jw
1 i
jw
2
i
jε
i
ja
i k
j番荷重点に及ぼすセンターおよびスリーブの歯の影響係数を および と
の和を ， 点の荷重を とすれば，センターとスリーブの歯のたわみの和 w は次式
11
2
1
1
21
                          (3-4) 
(3-4)式を(3-3)式に代入し， 番歯の 個の荷重点について変位の適合条件を表わすと次の
ようになる． 
                                   (3-5) 
 ここで， 
： 番歯の歯のたわみの影響係数行列 
                           (3-6) 
i
jkc
1 i
jkc
2 ， ijkc
1 i
jkc
2
i
jkc
i
k
i
j
で表わされる． 
k f  
∑∑∑
===
⋅=⋅+⋅=
+=
m
k
i
k
i
jk
m
k
i
k
i
jk
m
k
i
k
i
jk
i
j
i
j
i
j
fcfcfc
www
i m
iiiii aehfC −≤Δ+−  
iC i
⎥⎥
⎥⎥
⎦
⎤
⎢⎢
⎢⎢
⎣
⎡
=
i
mm
i
m
i
m
i
m
ii
i
m
ii
i
ccc
ccc
ccc
L
MOMM
L
L
21
22221
11211
C  
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                           (3-7) 
 
                                   (3-8) 
 
                          (3-9) 
 
                          (3-10) 
 
さらに全ての 個の歯についての変位の適合条件は次のように書き表わすことができる． 
 
⎡
−
nnnnn a
a
a
e
e
e
h
h
h
f
f
f
C00
0C0
00C
MMMM
L
MOMM
L
L
2
1
2
1
2
1
2
1
2
1
                            (3-11)  
  
次に継手の弾性変形として 変形を 慮すれ
位の適合条件は次式で表わされる． 
 
⎥⎥
⎤
⎢
⎢⎢
⎡
−
⎥
⎥⎥
⎤
⎢
⎡
⎥
⎤
⎢
⎡
⎥
⎤
⎢
⎡
⎥
⎤
⎢
⎢⎢
⎡
−
n
a
aehfSC L
2
1
2
1111
           (3-12) 
：軸変形の影響係数行列 
力の平衡条件は，歯面荷重の総和が入力トル に等
 
[ ]imiiTi fff L21=f  
[ ]111 L=Tih  
[ ]imiiTi εεε L21=e  
[ ]imiiTi aaa L21=a  
n
⎥⎥
⎥⎥
⎦
⎤
⎢⎢
⎢⎢
⎣
⎡
−
⎥⎥
⎥⎥
⎦
⎤
⎢⎢
⎢⎢
⎣
⎡
≤
⎥⎥
⎥⎥
⎦
⎤
⎢⎢
⎢⎢
⎣
⎡
Δ+
⎥⎥
⎥⎥
⎦
⎤
⎢⎢
⎢⎢
⎣
⎡
⎥⎥
⎥⎥
⎦
⎤
⎢⎢
⎢⎢  
⎣
軸 考 ば，軸変形は全ての歯に影響を及ぼすので変
⎥⎥⎦
⎢
⎣
⎥
⎦
⎢
⎣
⎥
⎦
⎢
⎣
⎥
⎦
⎢
⎣
⎥
⎦
⎢
⎣ + nnnnnnnnn aehfSCSS
MMMM
L
MOMM
21
 
 ここで， 
⎢⎢≤⎥
⎥⎢⎢Δ+⎥
⎥⎢⎢⎥⎥+ n ehfSSCS L 22222221
+ SS 12111
ijS
ク しくなるので，次式で与えられる． 
[ ] [ ]fhgrTF == /                                                      (3-13) 
  
T
  
ここで， 
T ：入力トルク 
gr ：基礎円半径 
[ ] [ ]TnTTT hhhh L21=  
[ ] [ ]TnTTT ffff L21=  
(3-12)式および(3-13)式を連立して解けば，歯面荷重 および噛み合い伝達誤差 が求まる． ijf Δ
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3.2.4 計算方法 
(3-12)式および(3-13)式は連立１次不等式であり，線形計画法のシンプレックス法で解くこ
とができるが，(3-12) の次 大で
そこで計算効率を向上させるために(3-12)式の軸変形分を次に示すように右辺に移項させ
る． 
⎦
⎤
⎢⎢
⎢
⎣
⎡
−⎥⎥
⎥
⎦
⎤
⎢⎢
⎢
⎣
⎡
−⎥⎥
⎥
⎦
⎤
⎢
⎣
⎡
≤⎥⎥
⎥
⎦
⎤
⎢⎢
⎢
⎣
⎡
Δ+⎥⎥
⎥
⎦
⎤
⎢⎢
⎢
⎣
⎡
⎥⎥
⎥
⎦
⎤
⎢⎢
⎣
− w
wa
e
e
h
h
f
f
0C0
00
MMMMMMOMM
L
L
2
11
2
1
2
1
2
1
2
1
             
 
 ここで， 
： 番歯の軸変形ベクトル 
                                   
(3-14)式はコンプライアンスが対角行列なので１歯毎に独立に計算できるため効率が良い．
)式および(3-14)式は図 3-5 に示す手順で解く．図 3-5 に示す手法は軸変形ベクトル
式は行列 元が巨 あるためシンプレックス法では効率が悪い．
⎡C
⎥⎢⎥⎢⎥⎢⎥⎢⎥⎢⎥⎢ nnnnnn waehfC00 L
⎥⎥
⎥⎢⎢ a2 (3-14)⎢
iw i
∑
=
=
n
j
jiji
1
fSw  (3-15) 
[ ]w(3-12
をパラメータとして繰り返し計算する手法である．[ ]w の初期値と，[ ]w を変更した後の荷
重ベクトル [ ]1f の初期値は零とする．[ ]w を変更する前の荷重ベクトル [ ] 0f と変更後の荷重
クトル が許容される精度内に収まるまで[ ]1f [ ]wベ を図 3-5に示すフローに従って計算を行
う． 
 本手法により，5000×5000 メッシュで計算時間が従来１日か 約１０  ら 分に短縮された．
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図3-5 計算方法
[ ]w軸変形ベクトル と荷重ベクトル の初期値を次のように設定する。[ ]1f
[ ] [ ] 0,0 1 == fw
変位の適合条件と力の釣合い式を解いて荷重ベクトル を求める[ ] 0f
[ ][ ] [ ] [ ] [ ] [ ]wahfc +−≤+− εΔ0
[ ] [ ] 0fhF T=
許容精度[ ] [ ] ≤− 10 ff
NO
YES
終了
軸変形を計算する。
[ ] [ ][ ] 0fSw =
[ ] [ ]0ff =
荷重ベクトル を に置き換え 。
1
る[ ]1f[ ] 0f
 
 
 
 
3.2.5 角変位やせん断変位による変形量 
3.2.5.1 角変位による歯すじ方向変形量 
センターとスリーブ間の 軸回りの相対角変位がrx xrΔΘ ，および 軸回りの相対角変位
が の時に 番歯の任意の
ry
yrΔΘ i j点に発生する歯すじ方向変形量 および は図 3-6 よ
り次式のようになる． 
 
                          (3-16) 
                          (3-17) 
 
ここで， 
i
Hxja
i
Hyja
αcossin ⋅Θ⋅= iHxjiHxj sa  
αcossin ⋅Θ⋅= iHyjiHyj sa  
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 js ：歯端から j点までの距離 
α ：圧力角 
， ： 番歯の回転角 iHxΘ iHyΘ i
i
xr
i
Hx θcos⋅ΔΘ=Θ                                    (3-18) 
i
xy
i
Hy θsin⋅ΔΘ=Θ                                    (3-19) 
( )12 −= i
z
i πθ                                     (3-20) 
：歯数 
 
z
図3-6 角変位によって歯すじ方向に生じる変形量
 
ry
rx
y
i
js
α
i
HxΘ i
Hx
i
js sinΘ
外歯車
幾何学的干渉量が歯の曲げに
よって吸収される
内歯車
トルクの方向
干渉量
z
外歯車
 
 
たけ方向変形量 
番歯の任意の
 
 
3.2.5.2 角変位による歯
i j点に発生する歯たけ方向変形量a およびa は図 3-7 より次式のよう
になる． 
     
i                                    (3-22) 
i
Sxj Syj
i
αsinsin ⋅Θ⋅= iSxjiSxj sa                               (3-21) 
αsinsin ⋅Θ⋅= iSyjSyj sa
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 こ
Θ 番歯の回転角 
こで， 
i
Sx，
i
SyΘ ： i
iθsin⋅ΔΘ=   xriSxΘ                                         (3-23) 
i
xy
i
Sy θcos⋅ΔΘ=Θ                                    (3-24) 
 
 
図3-7 角変位によって歯丈方向に生じる変形量
 
i
Sx
i
js sinΘ
ry
rx
圧力角 α
基礎円
ピッチ円
傾き前
傾き後
干渉量
傾き量
iθ
 
 
 
.2.5.3 角変位による変形量 
センターとスリーブ間の 軸方向の相対変位が
 
3
rx rxΔ ，および 軸方向の相対変位がry ryΔ
は図 3-8 より次式のようになる． の時に番歯に発生する変形量 exa および eya
i i
( )αθ −⋅Δ−= ii x sin                                (3-25) rexa     
( )αθ −⋅Δ= iriey ya cos                             (3-26) 
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 図3-8 せん断変位によって生じる変形量
 
圧力角 α
iθ
変位後
変位前
干渉量
ry
rx
rxΔ
 
 
 
 
3.2.6 継手に発生する摩擦力と曲げモーメント 
局所座標系で 番歯に発生する力を次のように表わす． 
                         (3-27) 
， ， は 番歯の
i[ ]izgiygixgizgiygixgTig MMMfff=f  
i
xgf
i
ygf
i
zgf i j点における ， および 方向の力 ， および を
個の荷重点について足し合せて得られる． 
は歯のたわみによって発生する力なので次式で与えられる． 
xgj      8) 
i
gx
i
gy
i
gz
i
xgjf
i
ygjf
i
zgjf
m
 igx は作用線方向であり，
i
xgjf
ii ff =                                 (3-2
i および i は歯面のすべりによって生ずる摩擦力である．摩擦係数を
j
ygjf zgjf μ とすれば次式
で与えられる． 
( ){ } ( ) ( ){ } ( )[ ]iiHxijriiHyijrijiygj ssyssxsignff θαθαμ −Θ⋅−+Δ−−Θ⋅−+Δ⋅⋅±= sincos 00
                                                     (3-29) 
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[ ]iyrixrijizgj signff θθμ cossin ⋅ΔΘ+⋅ΔΘ−⋅⋅±=                           (3-30) 
 ここで， 
                                   (3-31) 
また は次式で与えられる． 
( )
⎪⎩
⎪⎨
⎧
<−
=
>+
=
0,1
0,0
0,1
xif
xif
xif
xsign  
0s
⎩⎨
⎧
<
≥=
2/,
2/,0
0 bsifb
bsif
s i
i
                                       (3-32) 
 ここで， 
∑
∑
=
=
⋅
= m
j
i
j
m
j
i
j
i
j
i
f
sf
s
1
1
                                     (3-33) 
(3-29)式において 内は偏心によって 方向に発生するすべりを表わし，(3-30)式に
おいては軸の倒れによって 方向に発生するすべりを表わす．式中の負の符号はすべりと
すべり速度の方向が等しいことを意味し，正の符号はそれ等の方向が異なることを意味す
． 
モーメント ， および  は１つの歯に作用する曲げモーメントが歯の両端か
        
ib iiM                                   
                                    
(3-2)式
i
gr
1
                                     (3-37) 
 
( )sign igy
i
gz
る
i
xgM
i
ygM
i
zgM 
ら受けることを考えれば次式で与えられる． 
( ) ∫∫ ⋅−−⋅= bb iiiygb iiiygixg dssfdssbfM 2/2/0                          (3-34) 
( ) b
b
ii
yg
ii
ygyg dssfdsbsf 2/
2/
0
(3-35)∫∫ ⋅+−⋅=
 (3-36)0=izgM
の座標変換式を用いれば，継手で生ずる力は全体座標系で次式で与えられる． 
∑= n iifTf  
=
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 3.2.7 歯車継手の等価減衰 
ばねおよびダッシュポット部の変形により生じる内力は次式で与えられる． 
                                      (3-38) 
と
kxxcf i += &
if xの関係を図示すると図 3-9(a)に示すような楕円になる．今，楕円の面積を とする
と減衰係数 は次式で与えられる． 
S
c
2X
Sc ⋅⋅= ωπ                                       (3-39) 
 ここで， 
X ：振動振幅 
ω：固有円振動数 
一方，歯車継手も摩擦力(3-29)，(3- を考
スループが描ける．歯車継手の等価減衰 は(3-39)式を適用すれば次式で与えられる． 
30)式 慮して計算すると図 3-9(b)に示すヒステリシ
gc
2 (3-40)
g
g
g X
S
c ⋅⋅= ωπ                                
 ここで， 
ヒステ 積gS ：歯車継手の リシスループの面  
gX ：振動振幅 
60 
第 3 章  歯車対の剛性および振動減衰の非線形特性解析 
図3-9 ギヤカップリングの等価減衰の評価法
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-6 -4 -2 0 2 4 6
×10-3（b） ギアカップリングのヒステリシス
-1.5
-1
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0
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1
曲
げ
モ
ー
メ
ン
ト
×
10
4
m
）
-1.5
（N
・
gS面積
gX
（a） ばね・ダッシュポット要素のヒステリシス
gS
 
 
 
 
3.3 歯車継手の剛性および減衰特性 
 表 3-１に示す諸元の歯車継手について角変位およびセンタとスリーブ間の相対変位を変
えて解析を行ない，歯車継手の剛性および減衰特性のロータダイナミクス係数を導出した． 
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 表3-1 解析に使用したギヤカップリング諸元
0.15歯面摩擦係数
26クラウニング量 （μm）
50000トルク （kgf･mm）
10歯 幅 （mm）
25圧力角 （°）
35歯 数
2.5モジュール
 
 
3.3.1 歯車継手の曲げ特性 
今，曲げモーメントを全体座標系で次式のように置く． 
                        (3-41) 
(3-41)式において記号右下の添字
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
ΔΘ
ΔΘ
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡+⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
ΘΔ
ΘΔ⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡=⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
yr
xr
yyryxr
xyrxxr
yr
xr
yyryxr
xyrxxr
yr
xr
kk
kk
cc
cc
M
M
θθ
θθ
θθ
θθ
&
&
 
rは全体座標系での記述であることを示す．第１項は
ヒステリシスから得られる曲げの等価減衰を表わし，第２項は曲げ剛性を表わす．表１に
示す諸元で，摩擦係数 0.15 の条件で曲げモーメントのヒステリシスを描くと図 3-10 のよう
になる．図 3-8 より x 軸回りと yを与えると x軸回りに角変位 xrΔΘ 軸回りにモーメントが
生じる．また， x軸回りと 軸回りのヒステリシスの方向が逆なので等価減衰項について
次式を得る． 
                                 (3-42) 
y
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
′−
′−=⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
θθ
θθ
θθ
θθ
cc
cc
cc
cc
yyryxr
xyrxxr
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図3-1 ギヤカップリングの曲げモーメントヒステリシス（歯面摩擦係数0.15）0
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一方摩擦係数 0 で曲げモーメントを描くと図
て次式を得る． 
                               (3-43) 
(3-42)式，(3-43)式より曲げモーメントは次のようになる． 
                         (3-44) 
さらに(3-44)式を静止座標系に変換すると以下に示す曲げのロータダイナミクス特性を
1ra
d）
0.5
（N
3-11 が得られる．図 3-11 より剛性項につい
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
′
′=⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
θθ
θθ
θθ
θθ
kk
kk
kk
kk
yyryxr
xyrxxr
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
ΔΘ
ΔΘ
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
′
′+⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
ΘΔ
ΘΔ
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
′−
′−=⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
yr
xr
yr
xr
yr
xr
kk
kk
cc
cc
M
M
θθ
θθ
θθ
θθ
&
&
 
 得る． 
                                                                          (3-45) 
 ここで， 
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
ΔΘ
ΔΘ
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
−′
′+⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
ΔΘ
ΔΘ
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
−+⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
ΘΔ
ΘΔ
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
−′−
′−+⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
ΘΔ
ΘΔ
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡=⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
y
x
y
x
y
x
y
x
y
x
kk
kk
kc
ck
cc
cc
c
c
M
M
θωθω
θωθω
θθ
θθ
θωθω
θωθω
θ
θ
ω
ω
&
&
&
&
0
0
tcc ωθθω 2sin′=                               (3-46) 
tcc ωθθω 2cos′=′                               (3-47) 
tktck ωωω θθθω 2sin2cos ′−′=                                     (3-48) 
tktck ωωω θθθω 2cos2sin ′+′=′                                     (3-49) 
(3-45)式より剛性項の非対称性より不安定振動を起こしやすいことが分かる．また剛性項，
減衰項の係数励振より回転数２次の振動が励起されることが分かる． 
 
図3-11 ギヤカップリングの曲げモーメント
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3.3.2 歯車継手のせん断特性 
今，せん断力を全体座標系で次式のように置く． 
                             (3-50) 
諸元で，摩擦係数 0.15 の条件でせん断力のヒステリシスを描くと図 3-12 の
ようになる．図 3-12 より
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表 3-１に示す
方向と yx xΔ を与えると x方向に相対変位 r 方向に力が生じる．
また， を与えた時のrxΔ y方向力と ryΔ を与えた時の x方向力についてヒステリシスの方向
が逆なので等価減衰項について次式を得る． 
                            ⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡
′−
′=⎥⎦
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⎡
cc
cc
cc
cc
yyryxr
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 (3-51)  
図3-12 ギヤカップリングのせん断力ヒステリシス（歯面摩擦係数0.15）
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 一方，(3-43)式と同様に摩擦係数 0 でせん断力を評価する剛性項について次式を得る． 
                            (3-52) 
(3-51)式，(3-52)式よりせん断力は次のようになる． 
                        (3-53) 
さらに(3-53)式を静止座標系に変換すると以下に示すせん断のロータダイナミクス特性
を得る． 
                        (3-54) 
(3-54)式に示すように，せん断力には係数励振項は含まれない．せん断力も剛性項および減
衰項が非対称となり不安定振動を起こしやすいことが分かる． 
 
3.4 静的負荷試験による解析法の検証 
 静的負荷試験で曲げモーメントおよびせん断力特性，歯元応力を計測し，解析と実験の
比較検証を行うことで解析法の妥当性を検討した． 
 
3.4.1 試験方法 
図 3-13 に試験装置の外観図を示す．アーム１は仮軸１およびダイヤフラムカップリング
１を介して歯車継手のセンタに取り付けられており，アーム１で供試体の歯車継手にトル
クを加える．アーム２は歯車継手のスリーブに取り付けられており，アーム２で歯車継手
ャップはスリーブに取り付けられたネジ１を上下して与え
1 で，曲げモーメントはアーム２に取付
けられたロードセル F2 で計測する．せん断力はネジ１に取付けられたロードセル F3 で計
測する．試験に用いた歯車継手の諸元を表 3-2 に，
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に傾き角を与える．センターギ
る．トルクはアーム１に取付けられたロードセル F
歯形誤差を図 3-14 に示す． 
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図3-13 ギヤカップリングの静的負荷試験装置
供試体
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表3-2 試験に使用したギヤカップリング諸元
31歯 幅 （mm）
2.5モジュール
78歯 数
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位(rad)，
縦軸は曲げモーメントを示す．(a)がトルク 30Nm，(b)がトルク 60Nm，(c)がトルク 120Nm
の時の結果である．図 3-15 に示すように曲げモーメントの計算と実測はほぼ一致すること
が確認された．また，曲げモーメントはトルク依存性があることが分かる．曲げ剛性，即
ち曲げモーメントの勾配は変位に依存して変化していることが分かる． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
3.4.2 曲げモーメントの検証 
図3-15にトルクを変化させた時の曲げモーメントを示す．図において横軸は角変
図3-15 曲げモーメントの計算と実測の比較
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図3-14 供試ギヤカップリングの歯形誤差
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3.4.3 せん断力の検証 
図 3-16 にトルクを変化させた時のせん断力を示す．図において横軸はセンターギャップ
(mm)，縦軸はせん断力を示す．(a)がトルク 30 ，(b)がトルク 60Nm，(c)がトルク 120Nm
の時の結果である．図 3-16 に示すようにせん断の計算と実測はほぼ一致することが確認さ
れた．また，せん断力もトルク依存性があることが分かる．せん断剛性，即ちせん断力の
勾配は変位に依存して変化していることが分かる． 
 
Nm
(a)  Load 0.30 tonf
0
5000
10000
15000
20000
25000
30000
35000
0 50 100 150 200
Shearing Displacement (μm)
M
om
en
t 
(N
･m
m
)
Calculation
Measurement
(b)  Load 0.50 tonf
0
5000
10000
15000
20000
25000
30000
35000
0 50 100 150 200
Shearing Displacement (μm)
M
om
en
t 
(N
･m
m
)
Calculation
Measurement
(c)  Load 1.090 tonf
0
5000
10000
15000
20000
25000
30000
35000
0 50 100 150 200
Shearing Displacement (μm)
M
om
en
t 
(N
･m
m
)
Calculation
Measurement
 
図3-16 せん断力の計算と実測の比較
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3.4.4 歯元応力の検証 
図 3-17 に角変位を変化させた時の歯元応力分布の計算と実測の比較を示す．図において
軸が歯番号（1～78），縦軸が歯元応力(N/mm2)を示す．(a)がトルク 120Nm，角変位 1.5
10-3rad 時の結果，(b)がトルク 120Nm，角変位 2.5×10-3rad 時の結果を示す．実線が計
結果，●が実測結果である．図 3-17 に示すように実測応力は若干ばらつきが大きいが，
布傾向の計算と実測はほぼ一致していると考える． 
横
×
算
分
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 図3-17 歯元応力の計算と実測の比較
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) 広領域な接触点を有する歯車継手の歯当たり解析法と，剛性および減衰の計算手法が示
された． 
(2) 歯当たり解析の結果，剛性および減衰特性の負荷依存性と変位依存性が生じることが示
された． 
(3) 今回開発した歯当たり解析法がギヤカップリングの解析手法として十分に妥当な手法
であることが示された． 
(4) ギヤカップリングのローターダイナミクス特性は剛性行列が非対称であること，および
回転数２次の係数励振項を有することを明らかにした． 
 
 
 
 
 
 
 
3.5 結論 
以下に今回の研究で得られた事項を示す． 
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